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Résumé : 
Les performances et la fiabilité des garnitures mécaniques sont étroitement liées aux caractéristiques du film 
séparant les deux anneaux, le rotor et le stator, dont l’épaisseur doit être suffisante pour limiter le frottement 
et l’usure tout en maintenant la fuite à une valeur acceptable. 
Sous l’effet du frottement, résultant du cisaillement du film fluide et du contact des aspérités, des gradients 
de température sont générés au niveau des faces de la garniture et peuvent affecter de façon significative les 
performances de l’étanchéité. Les travaux précédents ont montré que ces augmentations peuvent atteindre 
quelques dizaines de degrés. 
Cet article présente une étude expérimentale du comportement thermique des garnitures sous différents 
régimes de fonctionnement. Les expériences ont été réalisées avec une garniture réelle industrielle en 
utilisant des thermocouples implantés dans le grain fixe à différentes positions radiales et axiales afin 
d’obtenir une cartographie de la distribution de la température du stator. 
Les tests ont été réalisés à différentes valeurs de la vitesse de rotation et de la pression du fluide. 
L’amplitude des effets thermiques dépend fortement des conditions de fonctionnement. De manière générale, 
la température augmente avec la pression du fluide. Elle augmente également avec la vitesse lorsque le 
régime de lubrification est hydrodynamique. En revanche, en régime de lubrification mixte, la température 
peut diminuer lorsque la vitesse de rotation augmente. 
Abstract : 
Performance of mechanical seals are closely related to the characteristics of the film separating the two 
rings, rotor and stator, whose thickness must be sufficient to reduce friction and wear and minimize  leakage 
at the same time. 
Under the effect of friction resulting from the shearing of the fluid film and the contact of asperities, an 
increase in temperature is generated on the seal faces and can significantly affect the performance of the 
seal. Previous studies have shown that this temperature rise can reach a few tens of degrees. 
This paper presents an experimental study of the thermal behaviour of a mechanical seal in different 
operating regimes. Experimental tests were performed with a real industrial seal using thermocouples 
installed in the static ring at different radial and axial locations to obtain a map of the temperature 
distribution in the stator. 
The tests were carried out at different values of the rotational speed and of the fluid pressure. The amplitude 
of the thermal effects is highly dependent on the operating conditions. Generally speaking, the temperature 
increases with the pressure of the fluid. It also increases with the speed when the lubrication regime is 
hydrodynamic. In contrast, in mixed lubrication regime, the temperature may decrease when the speed 
increases. 
Mots clefs : garniture mécanique, comportement thermique, expérimental. 
1 Introduction 
Les garnitures mécaniques sont des composants d'étanchéité d'arbres tournants fréquemment rencontrées 
dans les applications industrielles. Une garniture est constituée de deux surfaces planes annulaires dont le 
contact est lubrifié par le fluide dont il faut assurer l'étanchéité. 
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Le film fluide lubrifiant l’interface peut être fortement cisaillé. L’énergie dissipée dans le contact est 
transférée vers les éléments contigus en fonction des caractéristiques thermiques des matériaux et des 
surfaces d’échanges des constituants [1]. 
Afin d’étudier le comportement thermique des garnitures mécaniques, plusieurs méthodes ont été utilisées. 
Certains auteurs utilisent des garnitures mécaniques dotées d’une face transparente adaptée pour la 
visualisation, comme dans les travaux de Tournerie et al [2]. La méthode de thermographie infrarouge a été 
utilisée pour obtenir une cartographie de température de la face tournante au travers d’un stator transparent. 
Ces travaux ont montré que la température augmente globalement avec la vitesse de rotation et croît dans la 
direction de l’écoulement. Cette méthode n’est toutefois pas adaptée aux garnitures industrielles. Pour ce 
type de composant, les températures sont mesurées avec des thermocouples collés dans le stator, comme 
l’ont fait Doane et al [3]. Ils ont ensuite utilisé des méthodes d’extrapolation pour remonter à la température 
au niveau de la surface de contact. Lebeck et al présentent dans leur article [4], une étude expérimentale avec 
une large gamme de conditions de fonctionnement. Les températures des faces ont été évaluées par une 
approche numérique [5]. L’objectif de nos travaux est de mesurer les températures de fonctionnement pour 
différents régimes de lubrification, ce qui n’a pour l’instant pas été réalisé dans la littérature. Pour calculer la 
température au niveau du contact, une méthode inverse est utilisée. 
2 Description du dispositif expérimental 
2.1 Présentation du banc d’essai 
 
FIG. 1 – Banc d’essai 
Le dispositif expérimental (figure 1), destiné à tester deux garnitures mécaniques simultanément, est 
constitué de deux grandes parties. 
 
FIG. 2 – Vue en coupe de la cellule expérimentale  
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La première partie comporte le banc d’essais (support, moteur et broche), la cellule expérimentale et les 
systèmes de mesures systématiques. La seconde partie du banc est la centrale hydraulique qui assure 
l’alimentation en eau des garnitures mécaniques à travers la cellule expérimentale. 
Les garnitures mécaniques sont entraînées en rotation par un moteur synchrone et guidées par une broche 
comportant deux paliers hydrostatiques double cône alimentés en huile par une seconde centrale hydraulique. 
La cellule expérimentale, présentée sur la figure 2, est conçue pour recevoir deux garnitures industrielles de 
diamètre d’arbre compris entre 50mm et 80mm et montées en opposition. Cette implantation des garnitures 
permet de réaliser l'étanchéité tournante de la cellule et de compenser l'effort axial dû à la pression du fluide. 
Cette cellule est alimentée en eau grâce à la centrale hydraulique. La zone haute pression est située à 
l’extérieur des garnitures, la pression à l’intérieur étant égale à la pression atmosphérique. Les orifices 
d’alimentation et d’évacuation du fluide assurent une circulation uniforme du fluide autour de la garniture. 
La pression, la température et le débit de circulation du fluide sont régulés. 
2.2 Présentation du système de mesure 
    
FIG. 3 a – Grain fixe percé b – Position des thermocouples dans le plan 
Durant les tests, différentes grandeurs sont mesurées afin de contrôler le bon fonctionnement du banc et de 
vérifier que le régime stationnaire est atteint.  Il s’agit de la vitesse de rotation, du couple de frottement des 
garnitures,  de la pression, de la température et du débit d’alimentation du fluide au niveau de la centrale 
hydraulique. D’autre part, le débit de fuite des garnitures mécaniques est évalué par pesée, et des capteurs de 
déplacement permettent de s’assurer du faible niveau de vibration du stator. 
Le stator placé à l’extrémité de la cellule d’essais dispose de neuf perçages, proches de la face de frottement, 
à différentes hauteurs et profondeurs, répartis sur sa circonférence (figure 3a). Des thermocouples collés dans 
ces trous permettent de mesurer la température du stator. 
Pour des garnitures à faces lisses, ne présentant que des très petits défauts d’alignement la distribution de  
température est axisymétrique, il est possible de replacer tous les points de mesures dans un même plan 
(figure 3b), ce qui permet de tracer une cartographie de température du stator. 
3 La procédure expérimentale 
TAB. 1 – Paramètres de fonctionnement lors des essais 
 
Fluide à étancher Moteur 
Température 40°C  
Vitesse de rotation 
 
500 tr/min à  6000 
tr/min 
Débit du fluide 30 l/mn 
Pression 1 MPA/ 2MPa/ 3MPa/4MPa/5MPa 
La procédure adoptée pour mener cette étude comporte trois étapes. La première partie consiste à assembler 
la cellule d'essai et coller les thermocouples dans les orifices du stator (figure 3). La deuxième étape est la 
calibration de tous les capteurs. Puis dans une troisième, le système de lubrification du banc est porté à son 
régime de fonctionnement. 
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Pendant les essais, le débit et la température de l'eau ont été conservés constants et seules la vitesse de l'arbre 
et la pression de l'eau varient. Les valeurs des paramètres sont spécifiées dans le tableau 1. 
L’enregistrement des résultats se fait sur une période de 100s une fois que le régime stationnaire est atteint. 
4 Résultats et discussion 
  
FIG. 4 – Accroissement de températures mesurés par les différents thermocouples pour une vitesse de 
rotation 2000 tr/min et 6000tr/min et pour les différentes valeurs de pression. 
   
FIG. 5 a – Cartographie de température (relative) du stator pour une vitesse de rotation de 2000 tr/min à 
2MPa 
 b– Cartographie de température (relative) du stator pour une vitesse de rotation de 2000 tr/min à 5MPa 
   
FIG. 6 a– Evolution de la température en fonction de la vitesse de rotation pour différentes pressions 
b– Evolution de la température T13 adimensionnée en fonction de G pour différentes pressions 
Le terme température utilisé par la suite fait référence à  la différence entre la température mesurée par le 
thermocouple et celle du fluide à étancher. 
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La figure 4 illustre la température mesurée par chacun des thermocouples pour différents niveaux de pression. 
Nous remarquons que la température augmente logiquement avec la pression qui conditionne la charge 
supportée par le contact. 
La température dépend également fortement de la position du thermocouple. Les expériences ont montré que 
le thermocouple T13 mesure la température la plus importante suivi par T12 et T33. Ceci est dû à leur 
position proche de la zone de frottement (figure 3 et 5). D’autre part, les thermocouples T11, T21 et T31 
mesurent les plus faibles valeurs de température. Cela s’explique par leur position près du fluide à étancher  
avec lequel s’effectue un échange par convection. 
La figure 6a présente l’évolution de la température du thermocouple T13 en fonction de la vitesse de rotation 
pour différentes pressions. Logiquement, les températures sont plus élevées pour une pression de 5MPa. Par 
ailleurs, pour les faibles vitesses de rotation, une diminution de la température est observée alors que la 
vitesse augmente. Ceci est typique du régime de lubrification mixte. Ce régime n’est toutefois observé que 
pour les plus fortes valeurs de pression. 
Afin de mieux visualiser la transition, il est commode d’utiliser la courbe de Stribeck, où le frottement 
apparent f est représenté en fonction du paramètre de service G : 
 F
RRG m∆= µω
 
(1)
 
µ représente la viscosité du fluide, F la charge supportée par le contact, ω la vitesse de rotation, Rm le rayon 
moyen et ∆R la largeur du contact. En faisant l’hypothèse que l’accroissement de température ∆T est 
proportionnelle à la puissance dissipée Pf (ce qui ne serait exact que si le refroidissement par convection ne 
variait pas), il est possible d’écrire : 
 mf RfFPT ω=∝∆  (2) 
Il est alors possible d’obtenir une image du frottement à partir de l’accroissement de température mesuré :
 
 
f
F
Tk
∝
∆
ω  
(3)
 
où k est la conductibilité du stator, introduite pour normalisée l’équation (3). La figure 6b présente la 
température T13 adimensionnée, image du frottement, en fonction du paramètre de service G. On observe 
que l’ensemble des courbes tendent à se superposer. Cette représentation permet clairement d’identifier le 
régime mixte où le frottement diminue lorsque G augmente. Puis pour les valeurs de G supérieure à environ 
10-8, l’image du frottement reste globalement constante, ce qui indique un régime où les surfaces sont 
totalement séparées par le film lubrifiant. 
5 Calcul des températures et flux de chaleur de contact 
Il est utile de connaitre le flux de chaleur ainsi que la température au niveau des surfaces de frottement. En se 
plaçant en régime permanent et en supposant une distribution axisymétrique de température, l’équation de 
transfert de chaleur par conduction s’écrit [6]: 
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En utilisant la méthode de séparation des variables, l’expression de la température peut être écrite sous la 
forme suivante : 
 
( ) )()(, zrzrT ψpi=
 (5) 
En intercalant l’expression (5) dans l’équation (4), on obtient ces deux équations : 
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La solution de l’équation (7), fait intervenir des fonctions de Bessel qu’il est difficile de prendre en compte 
dans un processus de régression. Pour simplifier le problème, on se limite à la résolution de l’équation (6) en 
ne cherchant que la valeur de la fonction pi  pour les différents rayons du stator où des thermocouples sont 
placés. Une solution de l’équation (6) est la fonction exponentielle. Nous pouvons alors écrire la température 
sous la forme : 
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( ) zae)(Rπz,RT ii −=   (6) 
La méthode des moindres carrées est utilisée pour déterminer les différents coefficients )( 1Rpi , )( 2Rpi
)( 3Rpi et a avec 1R , 2R et 3R les trois valeurs de rayon du stator où sont placés les thermocouples (figure 
3b). 
La figure 7 montre les trois profils de température calculés ainsi que les valeurs mesurées. On observe un 
assez bon accord. Les coefficients de corrélations sont de l’ordre de 0.97. La température au niveau de la 
position axiale 0=z  correspond à la température de la surface de frottement. Le flux de chaleur local 
s’exprime sous cette forme: 
 
( ) z
z
T ae a)(Rkπz,Rkq ii −−=∂
∂
−=
  (6) 
  
FIG. 7 a– Profils de température dans le stator pour une vitesse de rotation de 2000 tr/min à 2MPa 
 b– Profils de température dans le stator pour une vitesse de rotation de 2000 tr/min à 5MPa 
6 Conclusion 
Cette étude montre que les élévations de température, au sein d’une garniture mécanique, peuvent atteindre 
une dizaine de degrés ce qui confirme la nécessité de considérer l’influence des effets thermiques lors de la 
modélisation du comportement des garnitures d’étanchéité. Un résultat intéressant est que l’évolution de la 
température est fortement corrélée avec le régime de lubrification. En régime de lubrification 
hydrodynamique, la température augmente avec la vitesse mais cette tendance s’inverse en régime mixte. 
Une méthode inverse peut être utilisée pour calculer la température et le flux de chaleur au niveau du contact. 
Ces informations ne sont pas directement accessibles par la mesure avec des thermocouples. 
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